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Визначення параметрів зв’язку елементів конструкції транспортних 
засобів за ергономікою та безпекою екіпажів 
В. П. Пісарєв 
Проведено дослідження робочих процесів системи «оператор - машина - 
зовнішнє середовище» сухопутних транспортних засобів з використанням роз-
робленої математичної моделі. 
Встановлено суттєвий вплив структури і параметрів зв'язків елементів 
конструкції на виконання вимог ергономіки та безпеки щодо екіпажів. 
Доведено за результатами чисельного експерименту необхідність компле-
ксного підходу на етапі проектування (модернізації) при визначенні параметрів 
об'єкта дослідження (як приклад розглянуто об'єкт з параметрами, близькими 
параметрами БТР-60...БТР-80). 
Особливість комплексності полягає в одночасному виконанні вимог з позицій 
ергономіки та вимог безпеки. З позицій ергономіки регламентовані параметри 
плавності ходу, розміщення оператора (наприклад, водія) щодо органів управління 
машиною і, в цілому, в межах відділення управління з урахуванням його компону-
вання. З позицій безпеки регламентовані параметри в разі підриву на міні. 
Показано, що в межах методології прикладного оптимального проекту-
вання складних технічних систем можна вийти на реалізацію об'єкта дослі-
дження (модернізацію), який задовольняє вимогам з позицій і ергономіки, і без-
пеки екіпажів. 
Досягнення мети підтверджується результатами розрахунків у вигляді 
осцилограм (переміщень, швидкостей, прискорень, сил) робочих процесів тран-
сформації силової дії збурюючого фактору на шляху від колісного рушія до опе-
ратора. 
Математична модель дозволяє якісно і кількісно оцінити роль основних 
параметрів всього об'єкта і, зокрема, – пружно демпферних зв'язків на двох рі-
внях (перший рівень – підресорювання корпусу машини, другий рівень – підресо-
рювання сидіння з оператором). 
Числовий експеримент проведений з використанням методу Рунге-Кутта 
із змінним кроком з використанням оригінальної програми 
Ключові слова: оператор, транспортний засіб, збурюючий фактор, підрив, 
ергономіка, безпека 
1. Вступ
На сьогодні створення (модернізація) колісних та гусеничних машин, особ-
ливо воєнного призначення, стикається з протиріччям вимог за ергономікою з 
вимогами до безпеки членів екіпажу (десанту). За вимогами ергономіки парамет-
ри коливань і вібрацій, як наслідок взаємодії з опорною поверхнею, з одного бо-
ку, і здійснення робочих процесів двигуна і трансмісії, з другого боку, знахо-
Н
е
є п
ер
е
ид
ан
ня
м
дяться в певних межах. Регламентовані власні частоти коливань корпусу маши-
ни. Окрім цього регламентований рівень прискорень на місцях розташування 
екіпажу. Виходячи з цієї обставини розробники нової техніки визначають пара-
метри жорсткості і демпфірування системи підресорювання корпусу машини. 
Таким же шляхом – підресорюванням двигуна і елементів трансмісії, сидінь екі-
пажу і десанту забезпечується допустимий рівень вібрацій (коливань, які мають 
відносно малу амплітуду і не занадто низьку частоту). Вважається, що відчуття 
людини при їзді в машині і наставання при цьому втоми пов’язані з прискорен-
нями, які зазнає людина при коливаннях, і з повторюваністю цих прискорень. 
Найбільш простими і вельми наближеними параметрами оцінки за цими відчут-
тями вважаються власні частоти коливань корпусу машини. Необхідною, але не 
завжди достатньою, умовою хорошої плавності хода є величина власних частот в 
межах 1,0…1,5 Гц (частота збурення при ході, звична і нормальна). 
Подальший розвиток теорії та практики визначення раціональних структу-
ри і параметрів зв’язків елементів системи «оператор – машина – зовнішнє се-
редовище» сухопутних транспортних засобів зі комплексною оцінкою за ерго-
номікою і безпекою щодо екіпажів є актуальною задачею. 
Актуальність напрямку дослідження підтверджується також станом справ 
щодо досвіду і характеру бойових дій. Кардинальна зміна характеру війни, від 
позиційної до локальної, продиктувало шлях розвитку АБТ. Локальний харак-
тер бойових дій передбачає часту зміну дислокацій, швидке переміщення 
військ і озброєння, виконання логістичних задач з матеріально технічного за-
безпечення. Для рішення цих задач більш підходить легка броньована техніка у 
порівнянні з можливостями тяжкої воєнної техніки. Аналіз досвіду за АТО бо-
йових пошкоджень особового складу доводить, що значна частина приходиться 
на травми при вибухах. За умовою збереження цілісності корпусу основним 
фактором ураження являються прискорення (на сидінні водія до 100…500 g).  
На сьогодні існує багата кількість виробників міно захищеної воєнної тех-
ніки і техніки подвійного призначення. До міно захищеної відносяться зокрема 
автомобілі: Casspir Mk6 (ПАР), Caiman MTV (USA), Golan (Ізраїль і USA), 
Dingo 2 (Німеччина), Тигр-М (Росія), Тайфун-У (Росія) та інші.  
В Україні у 2017 році в ЗСУ прийнятий на озброєння броньований автомо-
біль «Козак-2». Для збільшення ймовірності виживання при підриві, за модуль-
ним принципом, передбачено: – V-образне днище, для поглинання і розсіюван-
ня енергії частки вибуху (працює сумісно з багатошаровим полом). Рівень про-
тимінного захисту підтверджений реальними підривами – на мінах 6 кг троти-
лового еквіваленту (і під колесом і під днищем). Встановлені також протимінні 
сидіння (сидіння для десанту підвісні, кріпляться до верхньої частини корпусу). 
По розглянутій проблемі можна зробити висновок, що одна із самих серйозних 
загроз для бронетанкової техніки (БТТ) в найбільш типових локальних конфлі-
ктах представляють міни і саморобні вибухові пристрої (СВП). Більше полови-
ни втрат техніки пов’язана з підривами на мінах і СВП. Для забезпечення висо-
кої протимінної стійкості потрібний комплексний підхід, який включає до себе 
як компонувальні, так і конструктивні, «схемні» рішення. Комплексний підхід 
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передбачає також застосування спеціального обладнання, зокрема, енергопог-
линаючих сидінь екіпажу. 
В межах методології прикладного оптимального проектування складних 
технічних систем при комплексному підході, перед створювачами нової техніки 
виникає проблема несумісності раціональних рішень за усіма вимогами в одна-
ковій мірі. Суттєві складнощі, зокрема, викликані такою особливістю об’єкту 
дослідження, як наявність факторів збурення з широким діапазоном за частота-
ми і амплітудами. Мають місце збурення як за робочим процесом взаємодії ру-
шія з нерівностями опорної поверхні при русі по перетнутій місцевості, так і за 
робочими процесами двигуна і трансмісії при трансформації силового потоку 
від двигуна до рушія. Окреме місце займають збурення за граничними станами 
із стійкості руху, пробоями підвіски і робочими процесами при підриві на мінах 
і саморобних вибухових пристроях.  
Застосування методології прикладного оптимального проектування перед-
бачає наявність адекватної математичної моделі щодо робочих процесів об’єкту 
дослідження. З позиції безпеки екіпажів визначальним є робочий процесу тран-
сформації силової дії імпульсного навантаження, прикладеного до першого ко-
леса по ходу машини при наїзді на контактну міну (найбільш ймовірна ситуація 
для контактних мін). Цей робочий процес найбільш небезпечний за наслідками 
дії на людину. У якості параметру оцінки приймають величину прискорення 
оператора з сидінням у вертикальній площині. 
Оцінки за ергономікою у динаміці роблять за показниками плавності ходу і 
положенням водія відносно органів керування машиною і сусіднього обладнання 
в умовах руху по перетнутій місцевості. За плавністю ходу, зокрема, регламенто-
вані величини власних частот коливань, та прискорень корпусу машини (при ви-
мушених вертикальних і кутових переміщеннях) на місці сидіння з водієм.  
У процесі проектування параметри за плавністю ходу визначають або за 
спрощеними аналітичними залежностями, або за розрахунками чисельними ме-
тодами щодо коливань корпусу машини (при вертикальних і кутових перемі-
щеннях).  
Положення водія відносно органів керування машиною і сусіднього обла-
днання оцінюється переміщенням у вертикальній площині відносно корпусу 
машини у статиці (під дією власної ваги) і у динаміці (при підриві на міні). 
 
2. Аналіз літературних даних та постановка проблеми 
Міжнародна організація по стандартизації (ISO) встановлює допустимі 
межі прискорень сидіння для найбільш чуттєвої (з позицій фізіології людини) 
полоси частот 4…8 Гц. По одиничним ударним навантаженням прийнятною 
межею вважають прискорення не більш 3g [1]. Складний характер коливань 
транспортного засобу ясно бачиться на записах коливань, наприклад віброгра-
мах або акселерограмах. Криву коливань поділяють на складові: власно коли-
вання і вібрації. Такий розподіл умовний і може мати різну основу. З точки зору 
фізіології, можна вважати, що коливання сприймаються людським організмом 
роздільно, а вібрації – злито. Межа вібраційної чутливості людини складає біля 
18… 23 Гц. У відповідності з цим умовно вважається вібраціями коливання з 
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частотами вище 17 Гц. Що стосується природи коливань, то коливання з часто-
тами до 17 Гц пов’язують з коливаннями корпусу і коліс на пружних елементах 
підвіски і рушія (колісного або гусеничного). Природу вібрацій пов’язують з 
частотами вище 17 Гц (вібрації пов’язані з робочими процесами двигуна, тран-
смісії, корпусу і інше). Очевидно, що і засоби боротьби з коливаннями і вібра-
ціями різняться [2]. Особливе місце займають одиночні ударні навантаження, 
які мають місце при «пробоях» підвіски і підривах на вибухових пристроях. 
Умовні частоти цих факторів збурення суттєво перевищують частоти факторів 
збурення, пов’язаних з коливаннями і вібраціями. Це відноситься і до величин 
прискорень як у випадку «пробою» підвіски у процесі руху машини (вертика-
льні прискорення на місці водія досягають 8…10g [3]), так і при підриві на міні.  
Статистика травм, отриманих у ході бойових дій, свідчить, що основними 
частинами тіла, які підвернені небезпеці, являються ноги, хребет, голова. Зок-
рема, ураження кінцівок, отриманих солдатами США під час операцій в Іраку і 
Афганістані, сягають до 40 % [4, 5]. Детально вивчати допустимі динамічні ве-
ртикальні впливи на людину почали під час Другої світової війни, коли 
з’явились крісла щодо катапультування [6, 7]. У авіації при катапультуванні і 
аварійному приземленні літаків і вертольотів діють великі вертикальні перева-
нтаження (14…30 g) при відносно малому часі дії (60…180 мс) [8–11]. Такі пе-
ревантаження приводять до травм екіпажу (в першу чергу хребта, який най-
більш уразливий при вертикальних перевантаженнях). 
Корпус автобронетанкової техніки (АБТ) практично миттєво набирає вер-
тикальну швидкість [14, 15] і без відповідного захисту екіпаж отримує серйозні 
травми хребта. Відомо, що якісна зміна призначення воєнної автомобільної те-
хніки, на фоні інтенсивного розвитку засобів виявлення і знищення потенціаль-
ного супротивника, обумовлює суттєве розширення і підсилення тактико – тех-
нічних вимог. У перспективі потрібна середня швидкість автомобільної техніки 
повинна збільшитись (з 20…30 до 40…45 км/год), а маса вибухової речовини, 
при якій повинна зберігатися життя і здоров’я екіпажу збільшитись в 
10…15 разів, з 0,7 до 10…12 кг. Треба відмітити, що при русі по перетнутій мі-
сцевості, при інших рівних умовах, визначальними є показники плавності ходу, 
зокрема наявність режимів руху з пробоями підвісок за певними умовами [1]. 
Рішення цього питання безпосередньо пов’язане з ходовою системою, зок-
рема з її параметрами жорсткості, демпфірування, інерційності, кінематики. Ві-
домо, що в бойових діях радянських військ в Афганістані застосовувались тан-
ки Т-55 і Т-62, бойові машини піхоти БМП-1 і БМП-2, а також бронетранспор-
тери (від БТР-60 до БТР-80). 
Аналіз бойових уражень показав, що підрив мін і фугасів у тому чи іншо-
му місті під машиною залежить від засобу їх підриву. 
Міни і фугаси натискної дії вибухають, як правило, під передніми колеса-
ми (катками) [16]. Вирішення задачі потребує комплексного підходу за двома 
пріоритетами: з урахуванням реакції об’єкту на збурювання при реалізації тра-
нспортної функції і функції захисту екіпажу при вибухах. Реакції пов’язані і за-
лежать від багатьох параметрів і якостей об’єкту і факторів збурення. 
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Підходи і вирішення ряду задач у цьому напрямку, за чисельною реалізаці-
єю робочих процесів (з виходом на параметри оцінки) наведені в роботах [15, 
17–19]. У роботах [15, 18] розглянуті питання з моделювання процесу підриву 
при наїзді на міну і оцінка ступеню можливої ураженості екіпажу. У роботах [17, 
19] розглянуті питання за реакцією об’єкту дослідження на зміну режимів руху.  
Треба відмітити, що при інших рівних умовах величина прискорень суттє-
во залежить від конструкції і параметрів зв’язку сидіння з корпусом машини. 
Вже друге покоління енергопоглинаючих сидінь вертольоту мали змінну силу 
спрацювання [20, 21]. Ці сидіння були створені з застосуванням двох типів ене-
ргопоглинаючих елементів: з прокаткою проволоки і з вивертанням труби. Але 
забезпечення допустимого рівня прискорень недостатньо. Необхідно забезпе-
чити певне позиціювання оператора відносно корпусу машин. Позиціювання з 
точки зору ергономіки - положення відносно органів керування машиною, 
озброєнням і взагалі відносно будь якого обладнання. З точки зору також ерго-
номіки, за вимогами плавності ходу - амплітуди і частоти коливань, і таке інше. 
На сьогодні отримали розповсюдження енергопоглинаючі сидіння за різни-
ми конструктивними рішеннями зв’язку з корпусом машини. Зокрема кріплення 
сидіння до верхньої частини і бортів машини, з обов’язковими елементами фік-
сації, які включають достатню кількість ременів безпеки, стропи для ніг, обме-
жувачі рухів голови в бокових напрямках. Основними параметрами, які визна-
чають ефективність роботи енергопоглинаючого елемента являються його швид-
кодія і величина сили його спрацювання. Сила спрацювання обмежена допусти-
мим навантаженням на організм людини. Максимальний хід елемента визнача-
ється розмірами щодо робочого місця оператора, обмеженнями за компоновкою. 
На сьогодні немає публікацій з комплексним підходом за ергономікою та 
безпекою екіпажів, зокрема щодо легких броньованих машин. Причиною цього 
є слідкування традиційному підходу – без урахування трансформації силового 
потоку від колеса до оператора при підриві. Трансформація відбувається за 
впливом параметрів як ходової частини, так і параметрів зв’язку оператора з 
корпусом. Від цих параметрів залежить одночасно і ергономіка і безпека. З дру-
гого боку, причиною є складність об’єкту дослідження у своїх проявах за взає-
модією з зовнішнім середовищем. Немає також публікацій з кількісною ком-
плексною оцінкою за параметрами робочих процесів. Це дозволяє стверджува-
ти про доцільність проведення дослідження за цим напрямком.  
 
3. Мета і завдання дослідження 
Мета дослідження – на прикладі АБТ легкої вагової категорії (машини за 
параметрами близької до БТР-60…БТР-80) вирішити задачу за комплексним 
підходом для підсистеми «оператор – робоче місце – машина». Комплексний 
підхід передбачає одночасне виконання вимог за ергономікою і безпекою щодо 
членів екіпажу в межах методології прикладного оптимального проектування 
складних технічних систем. 
Для досягнення мети були поставлені такі завдання: 
– подальший розвиток адекватної математичної моделі об’єкту досліджен-
ня для застосування при розробці нового виробу, або модернізації існуючого, 
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при визначенні структури і параметрів пружно демпферних зв’язків елементів 
конструкції; 
– проведення чисельного експерименту з виходом на параметри оцінки (си-
ли, переміщення, швидкості, прискорення) за осцилограмами робочих процесів; 
– розробка рекомендацій щодо параметрів пружно демпферного зв’язку 
сидіння оператора (на прикладі водія) з корпусом машини.  
 
4. Матеріали та методи дослідження з визначення параметрів зв’язку 
сидіння оператора з корпусом машини 
4. 1. Математична модель об’єкту дослідження  
Для отримання комплексної оцінки за показниками ергономіки і безпеки 
членів екіпажу математична модель повинна ураховувати основні особливості 
натурного об’єкту, зокрема нелінійний характер пружно демпферних зав’язків. 
Нелінійність пов’язана зокрема і з кінематикою елементів конструкції при їх 
відносних переміщеннях (коліс відносно корпусу машини, коліс відносно опор-
ної поверхні, сидінь з членами екіпажу відносно корпусу машини). 
До особливостей відносяться також режими руху з відривами коліс від 
опорної поверхні, «пробої» підвіски. Пробої підвіски виникають при контакту-
ванні з обмежувачами ходів. При контактах з обмежувачами ходів має місце їх 
пружна деформація в певних межах, до того моменту як пружний хід вичерпа-
ний, а контакт у подальшому підресореної і не підресореної мас стає суттєво 
(на декілька порядків) жорсткішим). 
Щоби вийти на параметри оцінки – величину прискорення оператора (чле-
на екіпажу або десанту), їх переміщення відносно корпусу машини, частоти цих 
параметрів треба мати осцилограми робочих процесів об’єкту дослідження у 
динаміці. Зокрема – інформацію щодо трансформації імпульсної силової дії при 
підриві машини на міні (від місця прикладання сили до сидіння з оператором). 
Далі за аналізом результатів приймати рішення щодо існування можливос-
ті практичної реалізації за комплексом параметрів з ергономіки та безпеки опе-
ратора. З’ясувати – чи можливе рішення за рахунок зміни параметрів жорсткос-
ті і демпфірування пружно демпферних зав’язків. При неможливості рішення 
задачі за комплексом параметрів з ергономіки та безпеки оператора – розгляда-
ти можливості із зміни конструкції на двох рівнях з підресорювання. Можливі 
зміни як на рівні зв’язків «колеса – корпус машини» і на рівні зв’язку «корпус 
машини – оператор». 
Розрахункова схема об’єкту дослідження наведена на рис. 1. 
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Рис. 1. Розрахункова схема об’єкту дослідження 
 
У якості інструментарію для рішення комплексу практичних задач засто-
совувалась розроблена математична модель об’єкту досліджень за системою 
диференціальних рівнянь другого порядку (1) 
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де М, G, Iy, Ix – маса, вага та моменти інерції підресореного корпуса відносно 
поперечної OY і повздовжньої OX осі системи координат OXYZ з началом O у 
центрі мас; 
mv, Gv – маса і вага сидіння з оператором;  
,z  1,z  2 ,z  3,z  4z  – лінійні прискорення в напрямку осі OZ центра мас кор-
пусу та коліс 1, 2, 3, 4 по ходу машини; 
vz  – лінійні прискорення в напрямку осі OZ сидіння з оператором; 
,α  ψ x – кутові прискорення корпусу машини відносно поперечної OY і по-
вздовжньої OX осі відповідно; 
Рzpi – зусилля між колесом і корпусом машини, обумовлене дією пружних і 
демпферних сил підвіски;  
Рzv – зусилля між корпусом машини і сидінням з оператором, обумовлене 
дією пружних і демпферних сил зв’язку корпусу з сидінням;  
li – відстані в напрямку осі OX від центру маси підресореного корпуса до 
вісі і-го колеса (вздовж машини); 
Li – відстані в напрямку осі OY від центру маси підресореного корпуса до 
і-го колеса (поперек машини); 
Lx, Ly – відстані сидіння в напрямку осей OX, OY від центру маси підресо-
реного корпуса; 
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mi, Gi – маса та вага не підресорених частин ходової частини; 
Рzni – зусилля між опорною поверхнею і колесом і-ої підвіски; 
y(t) – сила від дії вибухових газів при підриві міни під першим по ходу ру-
ху колесом лівого борту машини. 
Літерою N в диференційних рівняннях означені сили на правому по ходу 
борту машини. 
У математичній моделі величини зусиль Рzpi, Рzni обумовлені характерис-
тиками пружно-демпферних зав’язків коліс відповідно з корпусом машини і 
опорною поверхнею, а зусилля Рzv – сидіння з корпусом машини. Ці характе-
ристики суттєво нелінійні (залежать від конструкції і параметрів направляючих 
елементів; пружних елементів – ресор, обмежувачів ходів; демпферних елемен-
тів – амортизаторів). Нелінійність обумовлена також наявністю відривів коліс 
від опорної поверхні за певних умов руху.  
В межах дослідження в математичну модель введений пружно демпферний 
зв’язок сидіння з оператором з корпусом машини з обмеженням по зусиллю Рzv 
(у конструкції зв’язку передбачено фрикційний елемент сухого тертя). Це роз-
ширення математичної моделі враховує особливість факторів збурення при під-
риві (імпульсний характер з великою інтенсивністю). 
Таке рішення за конструкцією є простим і основне – забезпечує потрібну 
швидкодію за реакцією на імпульсне збурення.  
Відомо, що найбільш поширені підвіски агрегатів, встановлених на корпусі 
(зокрема двигунів), – з застосуванням гуми (за конструкцією різного виду сай-
лентблоки). В межах дослідження в математичну модель закладений за параме-
трами подібний пружно-демпферний зв’язок. 
Але при цьому треба ураховувати особливості зміни внутрішнього тертя в 
гумі в залежності від параметрів факторів збурення у всьому діапазоні (за час-
тотами і амплітудами). 
В роботі [2] відмічається, що міжмолекулярне тертя виникає головним чи-
ном в гумових пружних елементах. При цьому вважається, що затухання в гумі 
пропорційне швидкості коливань. Але коефіцієнт не пружного опору не є пос-
тійним, а змінюється зворотно пропорційне частоті коливань. Тому при зміні 
частоти в широких межах неможливо забезпечити ефективного затухання. До 
того ж міжмолекулярне тертя в гумі не може створити значної величини зату-
хання (в гумових підвісках в середньому ψ=0.1). 
Міжмолекулярне тертя в гумі залежить від її складу і, наприклад, при ви-
сокій кількості сажі може бути по закону змінення таким же, як постійне тертя. 
Зокрема для шини внутрішнє тертя залежить від ряду факторів, в тому числі від 
конструкції шини, числа шарів корда, внутрішнього тиску повітря в шині, амп-
літуди її деформацій (відносне затухання в середньому ψ=0.05…0.106. 
В роботі [22], відмічається, що не завжди можна вжити достатні міри захис-
ту проти надмірних переміщень від ударних навантажень і навантажень, викли-
каних прискоренням руху, не погіршив ефективності ізоляції, яку дає підвіска. 
Виходячи з інформації у публікаціях [2, 22], параметри демпфірування 
приймаються з врахуванням природи матеріалу, що застосовується. В нашому 
випадку внутрішнього тертя в гумі, яке враховується через парціальні відносні 
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коефіцієнти затухання – коефіцієнти аперіодичності в межах ψ=0.05…0.106. 
При цьому параметри демпфірування визначаються з урахуванням частоти збу-
рення у випадку коливань або вібрацій і умовної частоти збурення у випадку 
одиночного імпульсу, визначеної виходячи із тривалості його дії. 
У випадку імпульсної дії коефіцієнт cy не пружного опору (для пружного 
матеріалу, демпферні якості якого суттєво залежать від частоти фактору збу-
рення, обумовлені особливостями внутрішнього тертя в матеріалі) знаходимо за 
формулою 
 
2 ,= ⋅ψ ⋅ωι ⋅cy mv            (2) 
 
де умовна частота імпульсного збурення 
2π
ωτ =
T
 ( 2 ,= τT , де τ  – тривалість 
імпульсу). 
У випадку також імпульсної дії, але для пружного матеріалу демпферні 
якості якого незначно залежать від частоти факторів збурення (коливання, віб-
рації) коефіцієнт cy не пружного опору знаходимо по формулі 
 
2 ,= ⋅ψ ⋅ω ⋅cy mv mv           (3) 
 
де парціальна власна частоти коливань ω =
kymv
mv
 (kу – жорсткість зв’язку). 
Силу збурення y(t) введено за експоненціальною залежністю [15], створеної 
з застосуванням теорії підриву різних перепон за різних умов вибуху [23, 24]. 
Час дії надлишкового тиску при вибуху знаходиться за формулою  
 
60.0015τ = ⋅ ⋅Rz Qz  [20],          (4) 
 
де Rz – відстань від точки вибуху до місця дії вибухових газів в (м), Qz – поту-
жність заряду у тротиловому еквіваленті (кг). 
Результати експериментів (з використанням оригінальної програми) у ви-
гляді осцилограм, здобуті з застосуванням чисельного методу Рунге-Кута, зі 
змінним шагом, наведені у рис. 2–5. Усі експерименти проведені при однако-
вому факторі збурення (рис. 2, а). 
За вихідними даними щодо маси і габаритів машини для досліджень при-
йнято, у якості прикладу, параметри близькі до сучасних бронетранспортерів. 
Прийнято: повна маса машини 12596 кг (підресорена маса 10380 кг, не підресо-
рена – 2216 кг), база машини 4.4 м, колія – 2.38 м, довжина корпусу 7.85 м, ви-
сота корпусу – 1.36 м, ширина корпусу – 2.38 м. Маса водія з сидінням – 80 кг. 
Експеримент проведений за наступним алгоритмом (має чотири характерні 
стани за часом): 
– 1 – при t=0 машина знаходиться у вивішеному стані (контакт коліс з опо-
рною поверхнею відсутній); 
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– 2 – при t>0 під дією сил ваги з’являються контакти коліс з опорною повер-
хнею і починається процес вільних коливань, які повністю загасають при t = 2с; 
– 3 – при t=2с до першого по ходу руху вперед колесу лівого борту (рис. 1) 
прикладається зусилля y(t); 
– 4 – при t>2с мають місце вимушені коливання у сукупності з вільними 
коливаннями. 
 
4. 2 Результати досліджень за осцилограмами робочих процесів за па-
раметрами: переміщення, швидкості, прискорення, сили  
За рис. 2 наведені осцилограми за розрахунками зусиль в пружно-
демпферних зв’язках об’єкту дослідження і інших параметрів робочих процесів 
при підриві міни під першим колесом лівого борту машини. За конструкцією і 
параметрами пружно демпферних зв’язків об’єкт дослідження також близький 
до сучасних бронетранспортерів. 
До колеса прикладений фактор збурення (зусилля y(t)) імпульсного харак-
теру (рис. 2, а). 
Пружний зв'язок колеса з корпусом конструктивно складається з трьох 
пружних складових. Перша складова – торсіон, пружний опір якого має місце 
на усьому можливому ході підвіски. Друга складова – пружний обмежувач ходу 
(на основі гуми), опір якого з’являється при ході підвіски більшому за статич-
ний хід на певну, задану величину. Третя складова – пружний опір пов'язаний з 
порівняно суттєво більшою жорсткістю обмежування ходу, який виникає після 
руйнуванні гуми. 
Осцилограми зусиль Sp1, Sp1y, Sp1yd – відповідно 1, 2, 3  пружних скла-
дових (рис. 2, б–г). Демпферний опір створює гідравлічний телескопічний амо-
ртизатор з різними опорами на прямому і зворотному ходах. Осцилограма дем-
пферного зусилля Spcv1 (рис. 2, д), а сумарного пружно демпферного Pzp1 
(рис. 2, е). 
Сумарне пружно демпферне зусилля незначно відрізняється в більшу сто-
рону від сумарного SpS1 пружного зусилля (рис. 2, ж). У процесі підриву коле-
со відривається від опорної поверхні, про що свідчить осцилограма (рис. 2, з) 
зусилля Pzn1 в контакті колеса з цією поверхнею (при підриві зусилля два рази 
приймає нульове значення). Колесо при підриві підстрибує на величину Z1 
(рис. 2, и) при швидкості величиною Ż1 (рис. 2, к).  
Пружно демпферне зусилля Pzv (рис. 2, л), яке діє на сидіння з оператором, 
викликає прискорення оператора vz  (рис. 2, м). При цьому має місце відносне 
переміщення OPM9 оператора і корпусу (рис. 2, н) при абсолютних переміщен-
нях ZV (рис. 2, о) і швидкості ŻV (рис. 2, п) оператора. 
Наведені вище параметри переміщення, швидкості і прискорення операто-
ра мають місце при установці його сидіння на місці водія. Місце водія розташо-
ване у корпусі машини в районі першого колеса лівого борту, прискорення 
aVOD на місці водія (рис. 2, р). 
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Рис. 2. Осцилограми параметрів силового потоку (сил, переміщень, швидкос-
тей, прискорень) від колеса до оператора (параметри пружно демпферного 
зв’язку сидіння з корпусом: ψ=0.05; ωτ=1.096·104 рад/с; сy=8.764·104 Н·с/м) у 
режимі без можливості ковзання сидіння відносно корпусу: а – y(t)) – зусилля 
імпульсного характеру від вибуху; б, в, г – відповідно Sp1, Sp1y, Sp1yd – пруж-
ні складові зусилля Pzp1 в підвісці; д – Spcv1 – демпферна складова зусилля Pzp1; 
е – Pzp1 – пружно демпферне зусилля в підвісці між першим колесом і корпусом 
машини; ж – SpS1 – сумарна пружна складова зусилля Pzp1; з – Pzn1 – зусилля в 
контакті колеса з опорною поверхнею; и, к – відповідно Z1, Ż1 – переміщення і 
швидкість колеса; л – Pzv – пружно демпферне зусилля між сидінням і корпу-
сом; м – vz – прискорення оператора; н – OPM9 – переміщення оператора відно-
сно корпусу; о, п – відповідно ZV, ŻV – абсолютні переміщення і швидкості 
оператора; р – aVOD – прискорення корпусу на місці оператора; с – vz  – прис-
корення оператора (при: ψ=0.1, ωτ=1.096·104 рад/с; сy=1.753·105 Н·с/м) 
 
За рис. 3 наведені осцилограми розрахунків за деякими параметрами (вибі-
рково) при іншій величині коефіцієнту cy не пружного опору, визначеного без 
урахування зміни внутрішнього опору гуми при зміні частоти збурення.  
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Рис. 3. Осцилограми (вибірково) параметрів силового потоку (сил, переміщень, 
швидкостей, прискорень) від колеса до оператора (параметри пружно  
демпферного зв’язку сидіння з корпусом: ψ=0.05; ωmv=25 рад/с; cy=200 Н·с/м) 
у режимі без можливості ковзання сидіння відносно корпусу 
 
За рис. 4, 5 наведено також вибіркову інформацію за результатами розра-
хунків для ілюстрації впливу зміни у конструкції пружно демпферного зв’язку 
сидіння з корпусом (введення фрикційного елементу сухого тертя для обме-
ження зусилля Pzv). Силу тертя прийнято рівною більше ваги оператора з си-
дінням у три рази. 
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Рис. 4. Осцилограми (вибірково) параметрів силового потоку (сил,  
переміщень, швидкостей, прискорень) від колеса до оператора (параметри  
пружно демпферного зв’язку сидіння з корпусом: ψ=0.05, ωτ=1.096·104 рад/с; 
сy=8.764·104 Н·с/м) у режимі з можливістю ковзання сидіння відносно корпусу 
 
За результатами першого експерименту (рис. 2) встановлено, що у процесі 
підриву колесо відривається від опорної поверхні. Про факт відриву свідчить 
осцилограма (рис. 2, з) зусилля Pzn1 в контакті колеса з цією поверхнею (при пі-
дриві зусилля два рази приймає нульове значення). 
Колесо при підриві підстрибує на величину Z1=0.153 м (рис. 2, и) і досягає 
швидкості Ż1=7.838 м/с (рис. 2, к). Що стосується пружно демпферного зусил-
ля, яке діє на сидіння з оператором (сумарна вага сидіння з оператором 
784.8 Н), то при підриві зусилля сягає Pzv=1.839·104 Н (рис. 1, л), а прискорення 
оператора vz =220.062 м/с2 (рис. 2, м). 
Відносне переміщення оператора і корпусу (рис. 2, н) OPM9 сягає 0.052 м 
(статична осадка сидіння 0.0156 м). Наведені вище параметри переміщення, 
швидкості і прискорення оператора мають місце при установці його сидіння на 
місці водія (в районі першого колеса лівого борту машини). В цьому місці при-
скорення aVOD корпусу машини сягає 614.533 м/с2 (рис. 2, р). 
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Рис. 5. Осцилограми (вибірково) параметрів силового потоку (сил, переміщень, 
швидкостей, прискорень) від колеса до оператора (параметри пружно  
демпферного зв’язку сидіння з корпусом: ψ=0.1, ωτ=1.096·104 рад/с; 
сy=1.753·105 Н·с/м) у режимі з можливістю ковзання сидіння відносно корпусу 
 
Другий експеримент проведений з іншою величиною коефіцієнту cy не 
пружного опору (рис. 3), визначеного без урахування зміни внутрішнього опору 
гуми при зміні частоти збурення. Як прийнято раніш, гума виконує за констру-
кцією роль пружного і демпферного елемента. 
Практично при тих же самих прискореннях aVOD (620.892 м/с2 замість 
614.533 м/с2) на місці оператора (водія) максимальні прискорення vz  самого 
оператора сягають 35.388 м/с2 (рис. 3, а). Ці прискорення суттєво менше анало-
гічних прискорень за першим експериментом (у 6.21 рази), але при цьому все ж 
таки перевищують допустимі прискорення за плавністю хода у 3g. Відповідно 
суттєво зменшуються зусилля Pzv між корпусом і сидінням (рис. 3, б) – в 
5.08 рази. Зростають при цьому (в 1.365 рази) відносні переміщення OPM9 опе-
ратора і корпусу (рис. 3, в). Зростають також абсолютні переміщення ZV опера-
тора (рис. 3, г) і його швидкість ŻV (рис. 3, д). 
За результатами третього (рис. 4) і четвертого (рис. 5) експериментів вид-
но, що при введеному обмеженні сили Pzv прискорення vz  оператора сягають 
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25.288 м/с2 (ψ=0.05)…25.207 м/с2 (ψ=0.1) і не перевищують допустимих прис-
корень у 3g. При цьому при збільшенні ψ сила Pzv збільшується, а відносні пе-
реміщення OPM9 зменшуються. У випадку застосування на практиці гуми у 
якості пружно демпферного елементу з можливістю обмеження сили Pzv конс-
труктивним шляхом вплив міжмолекулярного тертя на робочий процес незнач-
ний. Обмеження сили Pzv супроводжується зовнішнім сухим тертям при відно-
сних переміщеннях сидіння і корпуса. 
Величини власних частот коливань (без урахування розсіювання енергії) 
корпусу машини у вертикальному напрямку (лінійні – 1.483 Гц, повздовжнє ку-
тові – 1.26 Гц, поперечно кутові – 2.92 Гц) і оператора – 3.98 Гц. З позицій ер-
гономіки (за показниками плавності ходу) ці частоти в межах рекомендованих 
за практикою. 
 
4. 3 Рекомендації щодо параметрів пружно демпферного зв’язку сидін-
ня оператора (на прикладі водія) з корпусом машини.  
За результатами дослідження рекомендується ввести обмеження пружно 
демпферного зусилля Pzv у зв’язку сидіння з корпусом машини. За конструкці-
єю рекомендується обмеження здійснити введенням фрикційного елементу су-
хого тертя послідовно з пружно демпферним елементом. В результаті будуть 
виконані умови за ергономікою (за показниками плавності ходу) та безпекою 
(обмеження перевантажень оператора). 
 
5. Обговорення результатів дослідження за осцилограмами робочих 
процесів за параметрами: переміщення, швидкості, прискорення, сили  
Отримані результати виникли на основі застосування розробленої адекватної 
математичної моделі робочих процесів об’єкту дослідження. Математична модель 
дозволяє за чисельним експериментом отримати оцінку за ергономікою та безпе-
кою. Комплексна оцінка сприяє прийняттю рішень з визначення раціональних 
структури і параметрів пружно демпферних зв’язків елементів конструкції.  
Переваги запропонованого комплексного підходу полягають у врахуванні 
особливостей конструкції пружно демпферних зв’язків на двох щаблях. Пер-
ший – «опорна поверхня – колеса – корпус». Другий – «корпус – сидіння опера-
тора». Відомо, що з позицій ергономіки бажано мати можливо мінімальну жор-
сткість підвіски. Як наслідок – малу частоту власних коливань корпусу маши-
ни. Позитивний наслідок – зменшення прискорень водія при будь яких збурен-
нях на першому щаблі з певними обмеженнями. При відносних переміщеннях 
колеса і корпусу до пробою підвіски і появі режиму обмежування ходу підвіски 
з суттєво більшою жорсткістю, ніж передбачено.  
Як наслідок, у цьому режимі перевантаження оператора при інших рівних 
умовах збільшаться. Збільшення перевантаження тим більше, чим менше жорст-
кість підвіски. Це пояснюється збільшенням відносної швидкості колеса і корпусу 
в режимі «жорсткого» обмеження ходу. Додатково з позицій ергономіки – змен-
шення жорсткості підвіски може привести до режиму появи морської хвороби.  
Таким чином, маємо протиріччя за вимогами ергономіки і безпеки. Вихід з 
цього положення компромісний за обома вимогами – на шляху визначення ра-
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ціональних конструктивних параметрів за методологією прикладного оптима-
льного проектування. Пошук раціональних параметрів і конструктивних рішень 
за пружно демпферними зв’язками на обох щаблях. 
Вирішення задачі знайдено за рахунок обмеження максимального зусилля 
у зв’язку корпусу з сидінням оператора при підриві. 
 
6. Висновки 
1. Здійснений подальший розвиток математичної моделі, що дозволяє ви-
рішувати практичні задачі із комплексним підходом за ергономікою і безпекою 
щодо членів екіпажу в процесі розробки (модернізації) виробу. Розвиток поля-
гає в частині урахування додаткових особливостей робочих процесів об’єкту 
дослідження: 
– суттєвого збільшення жорсткості зв’язків на рівні «колеса – корпус ма-
шини», коли пружний хід підвіски вичерпаний; 
– суттєвого збільшення непружного опору зв’язку на рівні «корпус маши-
ни – оператор» при підриві.  
2. Результати чисельного експерименту з виходом на параметри оцінки 
(сили, переміщення, швидкості, прискорення) дають підставу стверджувати про 
якісну і кількісну адекватність математичної моделі і її можливості для практи-
ки. Підтвердженням цьому є інформація за осцилограмами робочих процесів 
машини за параметрами близької до сучасних бронетранспортерів.  
3. Рекомендується ввести обмеження величини зусилля Pzv між корпусом і 
оператором. Обмеження здійснити введенням можливості, за конструкцією 
зв’язку сидіння з корпусом, відносних переміщень сидіння і корпусу, супрово-
джувану зовнішнім сухим тертям. 
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